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При видобуванні нафти зі свердловин за 
допомогою глибинних штангових насосів, які 
приводяться в рух верстатами-гойдалками, ва-
жливе значення має знання швидкості руху то-
чки підвісу штанг. В результаті диференцію-
вання цієї  швидкості за часом отримується 
прискорення точки підвісу штанг, а, отже, стає 
можливим визначення інерційного наванта-
ження на колону штанг. Для встановлення за-
кону руху плунжера глибинного насоса насам-
перед необхідно визначити закон руху точки 
підвісу штанг. Крім того, при дослідженні 
швидкості руху продукції свердловини вздовж 
її стовбура також необхідно знати швидкість 
руху точки підвісу штанг. 
Питання кінематики верстатів-гойдалок 
досить ґрунтовно розглянуто у монографії [1]. 
Тут разом із елементарною й уточненою теорі-
єю розглянуто і точне визначення швидкості та 
прискорення точки підвісу штанг. 
У навчальній літературі аналітична кінема-
тика кривошипно-коромислового механізму, 
яким є механізм верстата-гойдалки, наводиться 
в [2, 3]. У цих роботах також отримано аналіти-
чні формули для кутової швидкості і приско-
рення коромисла. Але в усіх літературних дже-
релах кутова швидкість кривошипа верстата-
гойдалки приймалася сталою величиною. Реа-
льно ж кутова швидкість кривошипа верстата-
гойдалки, не дивлячись на його силове зрівно-
важення, не є сталою величиною. І, очевидно, 
що це певним чином впливає на швидкість і 
особливо прискорення точки підвісу штанг. 
Мета даної роботи полягає у визначенні 
закону руху точки підвісу штанг з врахуванням 
нерівномірності обертального руху кривошипа 
і перевірка того, на скільки необхідним є вра-
хування нерівномірності обертального руху 
кривошипа під час визначення швидкості руху 
точки підвісу штанг. Для досягнення поставле-
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З метою визначення швидкості руху точки підвісу штанг верстата-гойдалки використано нелінійне 
диференціальне рівняння руху всього агрегату. Величини, які входять до цього рівняння, визначались за ме-
тодом замкнутого векторного контуру. Вказане диференціальне рівняння розв’язувалося числовим спосо-
бом Адамса-Крилова на прикладі верстата-гойдалки СК8-3,5-4000, який приводить в рух плунжерний насос 
з діаметром плунжера 38 мм, встановлений на глибині 1530 м. При цьому не враховувалися деформації ко-
лони штанг, які мають місце на початку ходу точки підвісу штанг угору і вниз. За результатами виконано-
го дослідження встановлено, що врахування нерівномірності обертання кривошипа верстата-гойдалки не-
значно впливає на швидкість руху точки підвісу штанг, але неврахування цієї нерівномірності обертання 
кривошипа означає нехтування значним моментом сил інерції на валу кривошипа, що, очевидно, неприпус-
тимо у ході дослідження динамічних процесів його роботи. 
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С целью определения скорости движения точки подвеса штанг станка-качалки использовано нелиней-
ное дифференциальное уравнение движения всего агрегата. Величины, входящие в это уравнение, определя-
лись при использовании метода замкнутого векторного контура. Указанное дифференциальное уравнение 
решалось численным способом Адамса-Крылова на примере станка-качалки СК8-3,5-4000, который приво-
дит в движение плунжерный насос диаметром 38 мм на глубине 1530 м. При этом не учитывались дефор-
мации колонны штанг, возникающие в начале хода точки подвеса штанг вверх и вниз. В результате выпол-
ненного исследования установлено, что учет неравномерности вращения кривошипа станка-качалки незна-
чительно влияет на скорость движения точки подвеса штанг, но неучет этой неравномерности вращения 
кривошипа означает неучет значительного момента сил инерции на валу кривошипа, что, очевидно, недо-
пустимо при исследовании динамических процессов при его роботе. 
Ключевые слова: станок-качалка, точка подвеса штанг, передаточные функции, нелинейное дифферен-
циальное уравнение. 
 
Nonlinear differential equation of the whole unit motion is used to determine the speed of the rod suspension 
point of the beam-pumping units. The values included in this equation were determined by using the method of 
closed vector path. The specified differential equation was resolved by the Adams and Krylov’s numerical method 
on the example of the beam pumping unit SК8-3,5-4000 which drives the plunger pump, plunger diameter of which 
is 38 mm, at the depth of 1530 m. At the same time, it doesn’t take into account the deformation of the rod string that 
happens at the beginning of the upward as well as downward movement of the rod suspension point. According to 
the study results it was found out that considering the uneven rotation of the beam-pumping unit crank slightly af-
fects the speed of the rod suspension point but dropping this irregularity in crank speed rotation means neglecting a 
significant moment of inertia forces on the crank shaft, which is obviously unacceptable in the study of dynamic 
processes in its work. 
Key words: beam-pumping unit, rod suspension point, transfer functions, nonlinear differential equation. 
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ної мети необхідно розв’язати дві задачі. Перша 
задача пов’язана зі знаходженням кутової 
швидкості кривошипа під дією всіх силових 
навантажень і врахуванні всіх рухомих мас аг-
регату. Друга задача пов’язана зі знаходженням 
швидкості руху точки підвісу штанг при вико-
ристанні попередньо знайденої кутової швид-
кості кривошипа. 
При виконанні першої задачі необхідно 
розв’язати диференціальне рівняння руху верс-
тата-гойдалки [2]: 
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де  звI  – зведений до кривошипа момент інер-
ції верстата-гойдалки з врахуванням мас його 
привода, мас колони штанг і свердловинної рі-
дин, кг·м
2;  
1ω  – кутова швидкість кривошипа, рад/с;  
,M Pзв  
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звM
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– зведені до кривошипа моме-
нти рушійних сил (обертального моменту елек-
тродвигуна), сил опору і ваги, (Н·м);  
1ϕ  – кут повороту кривошипа, град (рад);  
t
 – час руху, с. 
Почнімо розв’язання поставленої пробле-
ми із другої задачі. При цьому використаємо 
іншу методику кінематичного аналізу у порів-
нянні з тією, що прийнята у монографії [1]. 
На рис. 1 зображена структурна схема ме-
ханізму верстата-гойдалки із вказанням його 
геометричних розмірів, що впливають на шви-
дкість руху точки підвісу штанг. Модуль швид-
кості точки підвісу штанг дорівнює модулю 
швидкості точки D балансира (коромисла). Для 
знаходження швидкості точки D коромисла ви-
користовуємо метод замкненого векторного 
контура [4] 
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Проекціюємо векторне рівняння (2) на осі 
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Виключаючи з рівнянь (3) кут 2ϕ , отрима-
ємо рівняння 
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З рівняння (4) отримаємо 
u
y
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u
a
arcsin +=3ϕ .                 (5) 
Першу передаточну функцію механізму і 
кутову швидкість балансира одержуємо у ви-
гляді 
 
Рисунок 1 – Структурна схема механізму верстата-гойдалки 
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Швидкість точки D дорівнюватиме 
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Приступаємо тепер до розв’язку диферен-
ціального рівняння (1). Записуємо аналітичні 
вирази для звI , ,M
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 і 1ϕddI зв . Зведе-
ний момент інерції машинного агрегату, яким є 
верстат-гойдалка, визначається за формулою 
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де  0I , прI  – моменти інерції здвоєного кри-
вошипа і привода, кг·м
2;  
прm  – маса всіх противаг, кг;  
прr  – радіус центра мас противаг, м;  
2m , шm , рm  – маси здвоєного шатуна, ко-
лони штанг і рідини, яку піднімає плунжер на-
соса (при русі точки підвісу штанг вниз у фор-
мулі (9) буде відсутня маса рm ), кг;  
2sI , СI  – моменти інерції здвоєних шату-
нів відносно осі, що проходить через центр мас 
шатунів точку S2, балансира разом з його голо-
вкою і траверсою відносно осі, що проходить 
через точку С;  
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здвоєного шатуна і балансира. 
Всі перші передаточні функції ланок і то-
чок механізму знаходилися за методом замкну-
того векторного контуру і вони наведені без 
виведення. Перша передаточна функція точки 
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а перша передаточна функція здвоєного шатуна 
і кут 2ϕ  мають вигляд: 
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Функція 1ϕddsD  визначається через пе-
редаточну функцію балансира 
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Друга похідна 
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2 ϕdsd D  визначається так: 
2
1
3
2
12
1
2
ϕ
ϕ
ϕ d
dk
d
sd D
= .                   (16) 
Дослідження та методи аналізу 
 
 70 ISSN 1993—9973.  Розвідка та розробка нафтових і газових родовищ.  2013.  № 4(49) 
 
Інші передаточні функції 2
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Зведений момент від сил ваги, включаючи 
і ваги противаг, встановлених на кривошипах, 
після перетворень визначається за формулою ( ) ( )
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де  1G , 2G  – вага одного кривошипа і одного 
шатуна, Н;  
пG  – вага всіх противаг, встановлених на 
кривошипах, Н;  
3G  – вага балансира з його головкою і тра-
версою, Н;  
1s
l , 
пs
l , 3sl  – відстані відповідно від 
центрів мас кривошипа, противаг до осі обер-
тання кривошипа і відстань спільного центра 
мас балансира, головки і траверси від осі обер-
тання балансира, м. 
Зведений момент від сил опору при русі 
колони штанг угору буде 
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dFFFFM тгтштп)в(oО )в(зв ϕ
ϕ
+++−= , (19) 
де  )в(oF  – сила опору при русі точки підвісу 
штанг вверх, викликана вагою колони штанг у 
свердловинній рідині і вагою стовпа рідини, Н;  
тпF , тшF , тгF  – сили тертя відповідно 
між плунжером і циліндром насоса, між штан-
гами і насосно-компресорними трубами (НКТ), 
між рідиною, що піднімається, і внутрішньою 
поверхнею НКТ. 
Сили, що входять в (19), визначаються так 
[5, 6, 7]: 
ghdGGF нpш)в(o ρ
pi
4
2
−+′= ,            (20) 
137841 −= δ
н
тп
d
,F , штш G,F 020= ,       (21) 
н
cp
т
тг A
v
d
lF
2
2ρλ= ,                 (22) 
де  
′
шG , шG , рG  – ваги колони штанг у ріди-
ні, у повітрі і рідини, що піднімається, Н;  
нd  – діаметр плунжера, м;  
h  – висота опускання насоса під динаміч-
ний рівень, м;  
ρ
 – густина свердловинної рідини, кг/м3;  
g – прискорення вільного падіння, м/с2;  
δ  – зазор між плунжером і циліндром, м;  
λ – коефіцієнт Дарсі;  
l  – довжина колони штанг ( Нl = – глиби-
на опускання насоса), м;  
cpv – середня швидкість руху свердловин-
ної рідини, м/с;  
тd – внутрішній діаметр НКТ, м. 
Під час руху точки підвісу штанг вниз зве-
дений момент від сил опору становитиме ( ) 1
1
3 k
d
dGFFM штштпО )вн(зв ϕ
ϕ′
−+= .      (23) 
У цьому випадку 
1
3
ϕ
ϕ
d
d
< 0 і сила ′шG  є ру-
шійною силою. Під час руху точки підвісу 
штанг як угору, так і вниз 
G
зв
О
зв
GО
зв MMM +=
+
.                   (24) 
Зведений момент рушійних сил – це зведе-
ний обертальний момент електродвигуна. Ро-
боча частина його механічної характеристики 
може бути представлена лінійною функцією, і 
тому обертальний момент ротора електродви-
гуна можна записати у вигляді 
дд baM ω+= ,                         (25) 
де  
дндc
дc
н
nn
nMa
−
= , 
дндc
н
nn
Mb
−
−=
130
pi
;  
дM , нM – момент двигуна, що відповідає 
кутовій швидкості дω , і номінальний момент;  
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дcn , днn – частоти обертання ротора двигу-
на синхронна і номінальна. 
При зведенні рушійного моменту дM  еле-
ктродвигуна до вала кривошипа будемо мати 
( )ubaM дрзв ω+= ,               (26) 
де  u  – загальне передаточне число привода. 
Рівняння (1) розв’язувалося при допущен-
ні, що колона штанг і НКТ не деформуються 
під час роботи глибинного насоса, а тому рух 
плунжера насоса і точки підвісу штанг є одна-
ковими. Для отримання більш точного 
розв’язку поставленої задачі необхідно враху-
вати деформації штанг і НКТ. 
Дослідження закону руху кривошипа верс-
тата-гойдалки було виконано на прикладі верс-
тата-гойдалки СК8-3,5-4000, паспортні дані 
якого такі [8, 9]: 
а) геометричні розміри механізму  
k1 = 3500 мм; k = 2500 мм; r = 1010 мм (взято 
один із можливих розмірів довжини кривоши-
па); l = 3000 мм; l1 = 2195 мм; l2 = 3000 мм; 
б) маси рухомих складових механізму: од-
ного кривошипа =крm 1373 кг, одного шатуна  
=2m 130 кг, однієї противаги ( ) =1прm 650 кг, 
тіла балансира =бm 1220 кг, головки балансира 
=гбm 490 кг, траверси =трm 495 кг; 
в) привод верстата-гойдалки складається із 
електродвигуна (під час дослідження замість 
електродвигуна АОП2-78-4У2 взято електро-
двигун 4АР180М4У3), пасової передачі і реду-
ктора Ц2НШ-750Б. Паспортні дані електродви-
гуна =нпуск ММ 2,0, =нmax ММ 2,2, P=30кВт,      
=дсn 1500об/хв, =днn 1460об/хв, =дI 0,232кг·м
2
 
( пускМ , maxМ – пусковий і максимальний моме-
нти двигуна; дI – момент інерції ротора двигу-
на); загальне передаточне число редуктора 
=рu 37,18; ведучий і ведений шківи пасової 
передачі =1шd 250 мм, =2шd 900 мм. 
Згідно наведених даних число подвійних 
ходів верстата гойдалки буде 
910
250
9001837
1460
1 ,
,
uu
n
n
ппp
дн
≈
⋅
==  об/хв, 
де  ппu  – передаточне число пасової передачі. 
Відповідно до паспортних даних [9] виб-
раний верстат-гойдалку можна застосувати під 
час експлуатації нафтової свердловини з глиби-
ною опускання плунжерного насоса Н = 1530 м 
діаметром =нd 38 мм, з такою конструкцією 
колони штанг: =шd 19 мм (51 %), =шd 22 мм 
(26 %), =шd 25 мм (23 %). Густина газорідин-
ної суміші свердловини була прийнята 
=рρ 820 кг/м3, кінематична в’язкість газорі-
динної суміші ν = 3·10-6 м2/с, діаметр НКТ 
=тd 62 мм. Для силового зрівноваження вер-
стата-гойдалки використано противаги загаль-
ною масою =трm 5200 кг з розміщенням їх 
центра мас по відношенню до осі обертання 
кривошипа =трr 0,83 м. 
Враховуючи всі вищенаведені вихідні дані, 
від яких залежить рух верстата-гойдалки, рів-
няння (1) при русі точки підвісу штанг угору 
набуло такого вигляду: 
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початкові умови:  
5137
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ϕ , 180871
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 с
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.     (28) 
Кут 
51371 ,=ϕ  відповідає початку руху 
точки підвісу штанг угору. При цьому значенні 
кута 1ϕ  кривошип і шатун витягнуті в одну лі-
нію. Оскільки розглядався тільки усталений 
рух верстата-гойдалки, то кутова швидкість 
кривошипа 1ω  при t = 0 була невідомою вели-
чиною. Вона була встановлена підбором на 
комп’ютері, виходячи з того, що кутова швид-
кість на початку руху точки підвісу штанг 
вверх і в кінці її ходу вниз повинні бути одна-
ковими. 
Для руху точки підвісу штанг вниз рівнян-
ня (1) і його початкові умови записуються так: 
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Рівняння (27) і (29) нелінійні диференціа-
льні рівняння першого порядку зі змінними ко-
ефіцієнтами. Вони розв’язувалися числовим 
методом Адамса-Крилова [10] при використан-
ні комп’ютерної програми. За отриманими ре-
зультатами побудовано графік зміни кутової 
швидкості кривошипа (рис. 2). 
Як видно із рис. 2, не дивлячись на вели-
кий зведений момент інерції, обертальний рух 
кривошипа є досить нерівномірним. Найбільше 
кутове прискорення має місце при опусканні 
точки підвісу штанг. Наприклад, для 
=1ϕ 343,89°, використовуючи результати робо-
ти комп’ютерної програми, отримуємо 
=1ε 0,09156 с
-2
 і величина моменту сил інерції 
від постійної складової зведеного моменту іне-
рції буде 
16116856679809156011 ,,,ІМ constі =⋅== ε  Н·м. 
Нехтування нерівномірністю обертання 
кривошипа призводить до неврахування такого 
значного моменту, яким є момент 1іМ , при до-
слідженні динамічних процесів в машині. 
За допомогою тієї ж комп’ютерної програ-
ми була обчислена швидкість руху точки підві-
су штанг при врахуванні нерівномірності обер-
тання кривошипа і при прийнятті допущення 
його рівномірного обертання. Кутова швидкість 
рівномірного обертального руху кривошипа 
знаходилася при використанні номінальної час-
тоти обертання ротора електродвигуна. 
142271
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900183730
1460
301
,
,uu
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 с
-1
. 
Отримані при цьому результати представ-
лені на рис. 3. 
На рис. 3 суцільною лінією (крива 1)  
зображено швидкість точки підвісу штанг вер-
стата-гойдалки при нерівномірному обертанні 
кривошипа, а пунктирною лінією (крива 2) – 
цю ж швидкість при рівномірному обертанні 
 
Рисунок 2 – Залежність кутової швидкості кривошипа верстата-гойдалки  
від кута його повороту (від часу) 
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кривошипа. Різниця між цими швидкостями 
помітна тільки в області екстремумів функції 
швидкості Dν  і поблизу них. 
За результатами виконаного дослідження 
можна зробити такі висновки: 
– кутова швидкість обертання кривошипа є 
змінною величиною, неврахування цієї змінно-
сті призводить до нехтування моментом сил 
інерції, що відноситься до кривошипа, який має 
значну величину; 
– нерівномірність обертання кривошипа 
мало впливає на швидкість руху точки підвісу 
штанг, а тому, якщо необхідно знайти швид-
кість руху точки підвісу штанг, то досить вико-
ристати геометричні розміри верстата-гойдалки 
і постійну кутову швидкість кривошипа, яка 
розраховується через номінальну частоту обер-
тання ротора електродвигуна; 
– для отримання більш точних значень ку-
тової швидкості вала кривошипа необхідно 
врахувати деформації колони штанг на початку 
руху точки підвісу штанг угору і вниз. 
Перспективою для подальших досліджень 
є визначення кутової швидкості кривошипа з 
врахуванням деформацій колони штанг, які 
відбуваються при роботі верстата-гойдалки. 
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1 – нерівномірне обертання кривошипа; 2 – рівномірне обертання кривошипа 
Рисунок 3 – Залежність швидкості точки підвісу штанг від кута повороту кривошипа 
 
